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Tato práce se zabývá simulačním modelováním mechatronické soustavy 
s poddajnými tělesy v prostředí ADAMS a Matlab/Simulink. 
První část práce je věnována souhrnu dostupných metod modelování 
mechatronické soustavy s poddajnými tělesy. Další kapitoly se zabývají přístupem 
k modelování samotného poddajného tělesa pomocí analytických a numerických metod. 
V další části této práce jsem se zabýval modelováním konkrétní mechatronické 
soustavy, která se skládala z poddajného tělesa, elektromagnetického budiče vibrací a 
vibračního generátoru. Jednotlivé části jsem modeloval pomocí nástrojů FEMM, 
ADAMS a Matlab/Simulink, na závěr jsem použil co-simulaci programů ADAMS a 
Matlab/Simulink pro analýzu chování celé soustavy, především účinnosti vibračního 
generátoru a jeho vlivu na soustavu. 
 
Klíčová slova 




This thesis deals with the simulation modelling of mechatronic system with 
flexible parts using ADAMS and Matlab/Simulink. 
 The beginning of thesis is dedicated to the summary of available methods of 
modelling mechatronic systems with flexible parts. Next chapters describe different 
approaches of modelling flexible parts using analytical and numerical methods. In the 
following step, model of particular mechatronic system is created. System itself consists 
of a flexible beam part, electromagnetic vibration exciter and vibration power generator. 
Each part of the system is created separately in variety of programmes, including 
FEMM, ADAMS and Matlab/Simulink. At the end of this thesis, co-simulation of 
ADAMS and Matlab/Simulink is used to describe behavior of the complete system, 
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Díky technologickému pokroku se zvyšují nároky na přesnost, rychlost a spolehlivost 
výrobních procesů při co nejnižších nákladech. Z tohoto důvodu se rozvíjí metody 
virtuálních modelů, ve kterých se simuluje chování soustavy ještě před vytvořením 
fyzického prototypu. Zvyšující nároky vedou ke komplexnějším a komplikovanějším 
modelům, ve kterých je nutno zahrnout i vlivy, které nemusí být na první pohled patrné 
či nemusí přímo souviset s funkcí soustavy (vibrace, tepelná výměna, atd.). I když je 
pro jednoduché úlohy možno tyto vlivy popsat analyticky, pro úlohy složitější to již 
není možné a je nutno nastolit numerické řešení problému. Virtuální modely přináší 
řadu výhod oproti modelům fyzickým, a to například jednodušší testování zahrnutí 
vlivu okolního prostředí, reakce na vlivy ostatních součástí, porovnání chování různých 
modelů nebo snímání veličin, které by byly těžko fyzicky měřitelné.  
V případě modelování mechatronických soustav zpravidla vytvoříme jakési 
jádro celého problému, zpravidla realizované pomocí základních fyzikálních rovnic. Na 
toto jádro se pak dále napojují další úlohy, které zahrnují mechanické, elektrické, 
tepelné a další vlivy. Tento proces se nazývá co-simulace a jeho základní silou i 
slabinou je nutnost propojení různých softwarových nástrojů. Velkou výhodou je 
možnost řešení specifického problému pomocí nástroje pro něj určeného, nevýhodou je 
pak relativní komplikovanost propojení takovýchto nástrojů do jednoho funkčního 
celku. 
Komplexnost dnešních systémů sebou přináší i další problém, a tím je zvyšující 
se množství potřebných snímačů a senzorů, které mají zaručit nejen dostatečnou 
přesnost, ale hlavně spolehlivost. Síť čidel a senzorů však znamená nárůst 
energetických a konstrukčních nároků. Proto v dnešní době roste zájem o takzvané 
energy harvesting systémy, které jsou do jisté míry schopny řešit problémy s napájením 
a vedly by ke snížení provozních a servisních nákladů.  Proces připojení takovýchto 
systému však s sebou přináší úskalí, která nejsou v dnešní době ještě dostatečně 





FORMULACE PROBLÉMU A CÍLE ŘEŠENÍ 
Vibrační generátor je zařízení, jehož správná funkce je ovlivněna mnoha faktory, pro 
které je navrhován a dojde-li k určité odchylce od předpokládaných hodnot, přestává 
správně fungovat.  Jedním z těchto faktorů je frekvence vibrací (zpravidla se jedná o 
rezonanční frekvenci), pro které je generátor určen. Z toho vyplývá, že je nutné nejen 
správně naladit generátor, ale zároveň dostatečně přesně určit chování součásti, ke které 
je připojen, a tou je poddajné těleso. 
V této práci se budu zabývat problematikou zahrnutí poddajného tělesa do 
mechatronické soustavy, možnosti vytvoření jeho modelu analytickým popisem, 
v případě numerického popisu shrnu dostupné metody určování důležitých parametrů 
pomocí modální analýzy včetně otestování jeho přesnosti a zapojení do dalších kroků 
simulace. V praktické části jsem se zaměřil na modelování soustavy obsahující prutové 
těleso, elektromagnetický budič vibrací a vibrační generátor, který zároveň plní funkci 
hltiče vibrací. Kinematický model bude vytvořen v prostředí ADAMS, model 
elektromagnetického budiče vibrací v prostředí FEMM, co-simulace bude probíhat 
v prostředí Matlab/Simulink. Motivací celé simulace je analýza účinnosti vibračního 






1. MECHATRONICKÁ SOUSTAVA 
V mechatronické soustavě se kombinují prvky mechaniky, elektroniky a informatiky, 
které jsou spolu interaktivně propojeny. Během několika posledních desetiletí vznikla 
řada metod, jazyků a softwarových nástrojů, pomocí kterých se dá mechatronická 
soustava navrhnout a sestavit. Bohužel stále v dnešní době neexistuje jednotný nástroj či 
jazyk pro modelování a simulaci mechatronické soustavy, který by s dostatečnými 
detaily vystihl aspekty jednotlivých domén systému [1]. Mechatronický systém je tedy 
nutno rozdělit na několik částí, které jsou následně pomocí vhodných metod a nástrojů 
propojeny do jednoho funkčního celku. Příkladem takového postupu je znázorněný na 
















2.  SOUSTAVA S PODDAJNÝMI ČLENY 
V případě, kdy soustava obsahuje poddajné členy, je nutno vliv deformací zahrnout do 
mechanického modelu, respektive modelu soustavy těles. To, jakým způsobem se 
projeví na chování celé soustavy, záleží na podstatě úlohy. V této kapitole se zaměřím 
na popis dostupných metod a nástrojů pro implementaci poddajného tělesa do 
mechanické části modelu.  
Jak je vidět z následujícího obrázku, postup zapojování poddajného tělesa do 
simulace je značně komplikovanější, než když uvažujeme ideálně tuhá tělesa. 
 
 
Obr. 2: Postup při vkládání poddajného tělesa do soustavy (převzato z:[4])




2.1 KINEMATICKÝ POPIS 
Pro kinematický popis systému těles s poddajnými tělesy zatíženými velkými 
deformacemi existuje několik nejrozšířenějších metod [2][3][4]:  
 Plovoucí referenční rám (angl. floating frame of reference) 
 Konvekční souřadnicový systém (angl. convected coordinate system) 
 Metoda konečných segmentů (angl. finite segment method) 
 Vektor pro velké natočení (angl. large rotation vector) 
 Metoda absolutních uzlových souřadnic (angl. absolute nodal coordinate 
formulation) 
2.1.1 Plovoucí referenční rám 
Vznik této metody se datuje do 60. let 20. století, kdy byla snaha implementace již 
známých metod dynamického popisu systémů složených z tuhých těles do systémů 
s poddajnými tělesy [3].  
 Princip tohoto popisu je v zavedení dvou skupin souřadnicových systémů: 
referenčního a lokálního. Lokální je zaveden pro každý prvek, je vůči němu 
nepohyblivý a slouží k popisu jeho pohybu a deformace.  Je důležité podotknout, že na 
volbě lokálních souřadnic závisí možná deformace poddajného tělesa.  
 Momentálně jde o nejpoužívanější metodu pro popis poddajného tělesa 
zavedenou do mnoha komerčních a výzkumných aplikací. Tato metoda je obzvláště 
vhodná pro systémy, ve kterých je elastická deformace vůči pohybu tuhého tělesa 
relativně malá [4]. 
 
Obr. 3: Plovoucí referenční rám (převzato z:[3]) 




2.1.2 Konvekční souřadnicový systém 
Tato metoda vznikla na počátku 70. let 20. století. Poddajné těleso je rozděleno na 
elementy, konvekční SS je zaveden pro každý element a je vůči němu nepohyblivý. 
Pohyb poddajného prvku je rozdělen na pohyb tuhého tělesa a vlastní deformační módy. 
 S touto metodou je spojeno několik problémů. Pokud je poddajné těleso 
rozděleno neizoparametrickými prvky (prvky typu beam, shell a plate), které ve svých 
uzlech povolují rotaci, není možno těmito prvky přesně popsat pohyb tuhého tělesa a 
neposkytují nulové napětí při nulovém posuvu. Předpokládáme-li, že bázová funkce 
může být použita pouze pro popis translace, musí být pro těleso zavedeny tyto 
souřadnicové systémy (SS): 
 globální SS – v čase nepohyblivý 
 SS prvku – svázán s poddajným tělesem 
 SS elementu – svázán s konkrétním elementem 
 přechodný SS elementu – počátek je ztotožněn s počátkem SS prvku, ve výchozím 
stavu jsou osy rovnoběžné s osami SS elementu 
 
Obr. 4: Konvekční souřadnicový systém (převzato z:[2]) 
2.1.3 Metoda konečných segmentů 
Tato metoda popisuje poddajné těleso jako soustavu tuhých segmentů propojených 
ideálními pružinami a ideálními tlumiči. Umístění jednotlivých tuhých segmentů je 
definováno pomocí 3 kartézských souřadnic a 4 Eulerových parametrů. Přesnost této 
metody závisí na vhodné volbě počtu, velikosti, umístění a způsobu interpretace 
setrvačných sil mezi jednotlivými prvky. 





Obr. 5: Metoda konečných segmentů (převzato z:[4]) 
2.1.4 Vektor pro velké natočení 
Neizoparametrické prvky nejsou vhodné pro popis soustav zatížených velkým 
natočením elementů, protože mají ve svých uzlech souřadnice nekonečně malých 
natočení. Toto má za následek linearizaci pohybových rovnic. Abychom se této 
linearizace vyhnuli, zavádíme pro popis konfigurace elementů vektor pro velké natočení 
[2].  
 Tato metoda není velmi rozšířená, většina komerčních aplikací pro řešení 
soustav s členy zatíženými velkými natočeními tuto metodu nevyužívá. 
2.1.5 Metoda absolutních uzlových souřadnic 
Tato metoda nahrazuje uzlové souřadnice natočení za souřadnice zkosu. Každý takto 
upravený prvek má v každém uzlu 3 souřadnice pro posuv a 9 souřadnic pro zkosy. 
 
Obr. 6: Metoda absolutních uzlových souřadnic (převzato z:[2]) 
Jak je vidět z Obr. 6, bod na prutovém tělese je definován pomocí polohového 
vektoru r, který může být metodou absolutních uzlových souřadnic zapsán jako 
       
kde e je vektor uzlových souřadnic obsahující 3 absolutní posuvy a 9 zkosů a S se 
nazývá globální tvarová funkce (angl. global shape function), pomocí které se dá popsat 
libovolný posuv a natočení tuhého tělesa. 




2.2 DYNAMICKÝ POPIS 
Na základě metod pro kinematický popis poddajných těles vznikly různé metody 
formulující diferenciální rovnice systémů s poddajnými tělesy. 
2.2.1 Plovoucí referenční souřadnicový systém 
Na základě principu virtuálních prací nebo Lagrangeově principu můžeme sestavit 
pohybové rovnice pro poddajná tělesa. V této metodě jsou pohybové rovnice složeny na 
základě referenčních a elastických souřadnic. 
 Pohybová rovnice v maticovém tvaru sestavená metodou plovoucího 
referenčního souřadnicového systému je 
    ̈         
    
    
  (2.1)  
   
kde i je index daného prvku, M je matice hmotností, K je matice tuhosti, y je vektor 
zobecněných souřadnic, qe je vektor vnějšího zatížení, qv je vektor Coriolisových a 
dostředivých sil a qc je vektor vazebních sil definovaný pomocí Lagrangeových 
multiplikátorů jako: 
   
         
kde Q je Jacobiho matice definující vazby a specifické trajektorie. 






kde r a f jsou indexy popisující referenční a elastické souřadnice. V rozepsaném tvaru 
může být rovnice 2.1 zapsána jako: 
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Metoda plovoucího referenčního souřadnicového systému vede na velice nelineární 
matici tuhosti díky vlivu setrvačných účinků na elastickou deformaci. Matice tuhosti je 
však stejná jako matice tuhosti používaná v dynamice těles díky zavedení elastické 
deformace s ohledem na globální souřadnicový systém. 
 Tato metoda je doposud nejrozšířenější metodou pro simulaci systémů s 
poddajnými tělesy. Umožňuje přesné modelování dynamiky tuhých těles, zachovává 
nulovou napjatost při pohybu tuhého tělesa jako celku. 
  




2.2.2 Teorie lineární elastodynamiky 
Postup řešení při použití teorie lineární elastodynamiky spočívá v tom, že se pohyb 
tuhého tělesa a jeho elastická deformace řeší odděleně. Předpokládá se, že elastická 
deformace nemá přílišný vliv na pohyb tuhého tělesa, což má za následek nezávislost 
setrvačných účinků na elastické deformaci. Rozepíšeme-li pohybovou rovnici 2.1 do 
tvaru 
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  ̈ 
  (  
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a uvážíme-li, že v teorii lineární elastodynamiky neuvažujeme účinek elastické 
deformace na pohyb tuhého tělesa, můžeme pro tento speciální případ zapsat předešlé 
rovnice jako 
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 )  (2.3)  
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 )     
  ̈ 
  (2.4)  
V rovnici 2.3 jsou všechny členy, včetně tenzoru setrvačnosti, nezávislé na 
deformaci, tudíž ji můžeme vyřešit použitím programů pro systémy s tuhými tělesy. 
Takto získané souřadnice polohy, rychlosti a síly můžeme dosadit do rovnice 2.4 a 
dopočítat tak příslušné deformace.  
 Z principu této metody je vidět, že není vhodná pro lehké, rychle se pohybující 
systémy. V takovém případě by totiž neplatila nezávislost pohybu tělesa na jeho 
deformaci. 
2.2.3 Inkrementální přístup 
Tato metoda spočívá v tom, že je dána sekvence pevných souřadnicových systémů a 
předpokládá se, že v určitý čas se souřadnicový systém elementu ztotožní s jedním 
z těchto pevně daných souřadnicových systémů. Pohybové rovnice jsou nejprve zapsány 
pro tento souřadnicový systém a následně pomocí transformačních matic přepočítány 
vzhledem ke globálnímu souřadnému systému. Pomocí něj se určí globální matice 
hmotnosti a tuhosti elementu a ty jsou poté využity k určení matic hmotnosti a tuhosti 
celého tělesa. Výsledné matice jsou využity pro určení dalšího chování struktury. 
2.2.4 Teoreticko-grafický přístup  
Teoreticko-grafický přístup spočívá v separaci lineárních pohybových rovnic pro celý 
systém a nelineárních pohybových rovnic jeho jednotlivých částí. Topologie systému se 
rozkreslí do stromovitého grafu, do kterého se znázorní všechna tělesa, fyzické i 
virtuální vazby dle daných pravidel [5][6]. Metoda je postavena na dvou pravidlech: 
 zobecněný d’Alembertův princip 
 zachování geometrických vazeb v systému 
 











3. MODELY PODDAJNÝCH TĚLES  
Při modelování soustav těles lze na poddajné těleso nahlížet různými způsoby [2][3]. 
V této kapitole se zaměřím na nejběžnější přístupy, mezi které patří následující 
analytické modely: 
 těleso typu pružina-tlumič-hmota 
 prutové těleso 
 skořepina 
Analytické modely poddajného tělesa je vhodné použít pro zjednodušení, nebo 
pokud chceme rámcově odhadnout chování soustavy. Pro složitější úlohy takovéto 
výsledky obvykle nestačí a těleso je třeba modelovat pomocí metody konečných prvků. 
3.1 Těleso typu pružina-tlumič-hmota 
Tento přístup je nejjednodušší způsob, jak zahrnout poddajné těleso do modelu 
soustavy těles. Těleso je nahrazeno soustavou skládající se z ideální pružiny, ideálního 
tlumiče a vlastní hmotnosti.  
 
Obr. 8: Soustava typu pružina-tlumič-hmota (převzato z:[7]) 
Vstupními parametry při použití tohoto přístupu jsou: 
 tuhost k [Nm-1] 
 tlumení b [Nsm-1] 
 hmotnost m [kg] 
Takováto soustava může být popsána následujícím způsobem[8]: 
          
 
(3.1) 
           ̇ (3.2)  
 ∑       ̈ (3.3)  
kde Fp je síla od pružiny, Ft je síla od tlumiče, x je posuv hmotnosti m vůči 
referenčnímu bodu, a je zrychlení hmotnosti. Kombinací rovnic 3.1 až 3.3 dostaneme 
diferenciální rovnici 2. řádu s neznámou x jako funkcí času t: 
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Chceme-li závislost síly na posuvu vyjádřit pomocí přenosu, musíme provést následující 
úpravy: 
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Vzniklé koeficienty přejmenujeme na následující parametry:   
 
 
,   
 
 




dosazení pro rovnice 3.5 dostaneme: 
  ̈    ̇       (3.6)  
Provedeme Laplaceovu transformaci rovnice 3.6. Přenos je definován jako poměr 
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(3.7)  
            Při použití této metody je poddajné těleso vyjádřeno pomocí pohybové rovnice 
3.4 či přenosu 3.7. Obecně nemusí být koeficienty b a k známy, dají se však vyčíslit 
jiným způsobem, například algebraicky nebo experimentálně.   
           Výhodou této metody je její jednoduchost a výpočetní nenáročnost, možnost 
aplikovatelnosti i pro nelineární úlohy, nevýhodou je, že koeficienty b a k nemusí být 
známy a jejich vyčíslení může být poměrně složité, navíc tato metoda umožňuje 
deformaci pouze v jednom směru.  
  




3.2 Těleso typu prutové těleso 
Prutové těleso je těleso umožňující přenos radiálních a axiálních sil a momentů mezi 
jedním a druhým souřadnicovým systémem. Uvažované souřadnicové systémy jsou 
umístěny do konců prutového tělesa.  
 
Obr. 9: Prutové těleso (převzato z:[7]) 
Pro práci s prutovým tělesem je nutno znát jeho charakteristické parametry: 
 délku prutu l 
 plochu průřezu prutu A 
 polární momenty průřezu Ixx 
 kvadratické momenty průřezu Iyy a Izz 
 modul pružnosti v tahu E 
 modul pružnosti ve smyku G 
 poměrné tlumení ξ 
3.2.1 Euler-Bernoulliho model 
Jde o nejstarší teorii prutového tělesa, která vznikla v první polovině 18. století. Tato 
teorie uvažuje energii napjatosti způsobenou ohybem prutu a kinetickou energii 
způsobenou příčným posuvem prutu [9]. Euler-Bernoulliho model (EB) předpokládá, že 
příčné průřezy zůstávají rovinnými, nedeformovanými a kolmými na střednici. Dále 
předpokládá pouze malé deformace prutu. Parciální diferenciální rovnice, kterou 
prutový prvek popsal, vychází ze soustavy: 
 kinematických rovnic 
 





 konstitutivních vztahů 
  (   )    (   ) (3.9)  
 
 výslednicových vztahů 
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 rovnic rovnováhy 
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Vhodnou úpravou a kombinací těchto vztahů dostaneme výslednou Euler-
Bernoulliho rovnici prutového tělesa: 
   
   
   
  ( ), (3.14) 
kde E je Youngův modul pružnosti v tahu, I je kvadratický moment průřezu, p je 
tlakové zatížení, w je příčný posuv,   je natočení prutu, χ je natočení příčného průřezu 
prutu, M je momentová výslednice, V je výslednice smykových sil, σ je napětí a ε je 
přetvoření. 
 Euler-Bernoulliho popis je vhodný pro popis prutových těles, kde jsou rozměry 
příčného průřezu menší než 1/10 délky prutu. 
3.2.2 Rayleighův model 
V druhé polovině 19. století lord Rayleigh rozšířil EB teorii o vlivy točivého momentu a 
příčných a podélných kmitů. Poukázal na důležitost této korekce obzvláště pro vyšší 
frekvence [10]. Tento model není téměř vůbec prakticky využíván. 
3.2.3 Timoshenkův model 
Ukrajinský vědec S. Timoshenkov první polovině 20. století zahrnul do dosavadního 
popisu prutového tělesa i vliv setrvačných sil a uvažoval i na střih. Příčné průřezy prutu 
zůstávají rovinnými, ale ne nutně kolmými na střednici [10]. Timoshenkova rovnice pro 
izotropní nosníky s konstantním průřezem pak vypadá následovně: 
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(3.15)  
kde A je plocha příčného průřezu prutu, G je modul pružnosti ve smyku a κ je korekční 
faktor pro střih. 
 Timoshenkova teorie je vhodná pro popis tlustých prutů, u kterých nejsou 
setrvačné síly zanedbatelné. 
  





Používají se dva typy modelů skořepin [3]: 
 Kirchoff-Love model 
 Reissner-Mindlinův model 
3.3.1 Kirchhoff-Love model (KL) 
KL model je 2D obdobou EB modelu pro pruty. Předpokládá se, že při deformaci 
skořepiny zůstávají normály ke střednicové ploše kolmé a přímé. Tento předpoklad je 
splněn pouze pro tenké skořepiny. 
3.3.2 Reissner-Mindlinův model (RM) 
RM model je 2D obdobou Timoshenkova modelu pro pruty. Normály ke střednicové 
ploše zůstávají přímé, avšak ne nutně kolmé. Tento model uvažuje i střih. 
3.4 Model pomocí MKP  
U složitějších součástí je třeba vytvořit konečnoprvkový model tělesa pomocí nástrojů 
jako Ansys, Abaqus či MSC Nastran. Takováto interpretace poddajného tělesa je 
mnohem náročnější na výpočetní výkon než předešlé případy, protože model obvykle 
obsahuje tisíce až statisíce neznámých parametrů, respektive stupňů volnosti. V tomto 
případě musíme zajistit, že počet měřených stupňů volnosti a počet stupňů volnosti 
modelu je shodný. Existují dva přístupy, jak to zajistit, redukcí a expanzí dat [11]. 
3.4.1 Metody redukce 
Chceme-li snížit počet stupňů volnosti modelu na úroveň měřených dat, využijeme 
metodu redukce. Existuje několik redukčních metod, které se v dnešní době používají. 
3.4.1.1 Guyanova statická metoda redukce  
Tato metoda je postavena na redukci rozměrů matic hmotnosti a tuhosti na rozměr n x 
n, kde n je počet měřených stupňů volnosti [11][12]. Vektory stavů a sil, matice 
hmotnosti a tuhosti jsou rozděleny na dvě skupiny: měřené (master) a neměřené (slave): 
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Následně jsou zanedbány setrvačné účinky a redukované matice hmotnosti a 
tuhosti mohou být vyjádřeny následovně: 
 [  ]  [  ]
 [ ][  ] (3.17)  
 [  ]  [  ]
 [ ][  ] (3.18)  
kde [  ]  je matice pro statickou transformaci mezi původním stavovým vektorem a 
měřenými (master) souřadnicemi. 
3.4.1.2 Guyanova dynamická metoda redukce 
Na rozdíl od Guyanovy statické metody redukce, která zanedbává setrvačné účinky, 
Guyanova dynamická metoda redukce bere setrvačné účinky v potaz za předpokladu 




určité frekvence. Volba frekvence ovlivňuje přesnost redukovaného modelu. Stejně jako 
u statické metody, matice hmotnosti a tuhosti jsou rozděleny na měřené (master) a 
neměřené (slave) souřadnice. Následně vyjádříme dynamickou transformační matici, 
pomocí které přepočítáme matice hmotnosti a tuhosti obdobně jako u statické metody. 
3.4.1.3 Zlepšený redukovaný systém  
Zlepšený redukovaný systém (angl. Improved Reduced System) je vylepšená Guyanova 
metoda statické redukce. Metoda využívá transformační matici, redukovanou matici 
hmotnosti a tuhosti z Guyanovy metody, je však rozšířena o matici [ ], která je složena 
z nul a inverzní části matice tuhosti s neměřenými (slave) souřadnicemi: 
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(3.19)  
 pomocí které se vyjádří nová transformační matice [ ]. 
3.4.1.4 System-equivalent reduction expansion process (SEREP)  
Tato metoda spočívá v rozdělení analyticky určených vlastních tvarů na měřené a 
neměřené souřadnice: 
 





kde [ ] je matice vlastních tvarů. 
Transformační matice je poté vyjádřena jako součin matice vlastních tvarů a její 
pseudo-inverze: 
 [  ]  { } 
  (3.21)  
kde pseudo-inverze matice vlastních tvarů je vyjádřena jako 
    (  
   )
    
  (3.22)  
Pomocí takto získané transformační matice můžeme zredukovat matice hmotnosti a 
tuhosti obdobně jako v rovnicích 3.18 a 3.19. 
3.4.1.5 Craig-Bamptonova metoda  
Tato metoda spočívá v rozdělení modelu na dvě skupiny uzlů, hraniční a vnitřní  [5][7] 
[12][13][14]. Pomocí buzení jednotlivých stupňů volnosti jednotkovým zatížením pro 
každý hraniční uzel získáme statické tvary prvku, které jsou následně uspořádány do 
matice vazebních módů [  ]. Pro n stupňů volnosti tělesa existuje vždy n vazebních 
módů. Modální analýzou tělesa při zamezení pohybu všech hraničních uzlů získáme 
skutečné vlastní módy tělesa, které jsou následně uspořádány do matice normálných 
módů [  ]. Pro n stupňů volnosti tělesa existuje vždy n normálných módů. 
Pro stanovení redukovaných matic hmotnosti a tuhosti budeme vycházet ze 
základní rovnice dynamiky bez tlumení: 
 [   ]{ ̈ }  [   ]{  }  { ( )} (3.23)  
Pomocí Craig-Bamptonovy transformace na hraniční a vnitřní prvky přepíšeme vektor 
stupňů volnosti  














kde ub je vektor hraničních stupňů volnosti, uL je vektor vnitřních (zbylých) stupňů 
volnosti a q je vektor modálních stupňů volnosti. Craig-Bamptonova transformační 
matice je definována jako 
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(3.25)  
Zkombinováním rovnic 3.23 a 3.24 a jejich přednásobením [   ]
  získáme: 
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Transformované matice hmotnosti a tuhosti definujeme jako: 
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(3.28)  
Rovnici 3.26 přepíšeme pomocí rovnic 3.27 a 3.28: 
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Protože vnější zatížení je aplikováno pouze na hraniční prvky, člen FL=0. Pomocí 
transformovaných matic hmotnosti a tuhosti můžeme vyjádřit rovnici dynamiky 
zahrnující i tlumení následovně: 
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kde 2ξω je modální tlumení a ξ je činitel tlumení. 
3.4.1.6 Mac-Nealova a Rubinova metoda  
Na rozdíl od Craig-Bamptonovy metody, která je založena na použití modální analýzy 
při zamezení pohybu ve všech hraničních uzlech (angl. fixed-boundary normal modes), 
tyto metody využívají modální analýzy pro hraniční prvky bez vazeb (angl. free-
boundary normal modes) a residuálních módů (angl. residual modes) [15][16][17][18]. 
3.4.1.7 Transformace souřadnic s využitím zbytkové pružnosti a kombinovaných 
okrajových podmínek 
Craig-Bamptonova a MacNeal-Rubinova metoda jsou jen speciálními případy obecnější 
formulace. Metoda transformace souřadnic s využitím zbytkové pružnosti a 
kombinovaných okrajových podmínek (angl. Residual Flexibility Mixed-Boundary 
coordinate transformation, RFMB) se zabývá myšlenkou přidání dodatečných stupňů 
volnosti do Craig-Bamptonovy formulace použitím zbytkové pružnosti (angl. residual 
flexibility), aniž bychom ovlivnili vazební módy [18].  




 Pro všechny hraniční prvky bez vazeb je přesně zredukována na MacNeal-
Rubinovu formulaci, pro všechny hraniční prvky s vazbami je přesně zredukována na 
Craig-Bamptonovu metodu. 
 Metoda RFMB je vyvíjena společností Applied Structural Dynamics, Inc. a byla 
začleněna do řady komerčních softwarových nástrojů pro MKP, jako například 
MSC/NASTRAN. 
3.4.2 Metody expanze 
V případech, kdy naopak chceme počet snímaných stupňů volnosti rozšířit na počet 
stupňů volnosti modelu, využijeme jednu z expanzních metod. Je však nutno 
podotknout, že spolehlivost a přesnost expanzních metod není vůbec srovnatelná 
s metodami redukce a to z důvodu větší výpočetní náročnosti způsobující náchylnost na 
numerickou chybu a nestabilitu [11]. 
3.4.2.1 Expanze pomocí matic hmotnosti a tuhosti (EMS)  
Tato metoda je v podstatě inverze k metodě Guyanovy statické metody redukce. 
3.4.2.2 Expanze pomocí modálních dat (EMD)  
Princip této metody spočívá ve využití modálních dat získaných z konečnoprvkového 
modelu k odhadnutí módů neměřených stupňů volnosti. Předpokládá se, že měřené 
módy jsou lineární kombinací matic analyticky zjištěných módů pro snímané stupně 
volnosti a vhodné transformační matice [11]. 
3.4.3 Metody pro porovnání dat 
Při provádění modální analýzy je velmi důležité srovnání simulovaných dat s daty 
reálně naměřenými [11].  Proces ověřování přesnosti dat se skládá z několika dílčích 
kroků:  
 srovnání naměřených a odhadovaných dynamických charakteristik modelu 
 určení rozsahu nesrovnalostí mezi těmito dvěma soubory dat 
 přizpůsobení teoretického modelu naměřeným datům 
Parametry dynamického modelu, které je možno takto porovnat, vyplývají z frekvenční 
analýzy a jde především o vlastní frekvence a módy. Metody, jak tyto parametry 
porovnat, se dají rozdělit na dvě skupiny: přímé a nepřímé [11]. 
3.4.3.1  Přímé metody 
Porovnání vlastních frekvencí 
Nejjednodušším způsobem, jak porovnat teoretický a experimentální model, je 
vykreslení vlastních frekvencí zjištěných z modální analýzy pro všechny dostupné 
módy do grafů. Proložíme-li všechny body přímkou, považujeme model za správný, je-
li její směrnice blízká 1 [11].  
Porovnání modálních tvarů 
Tento způsob spočívá v porovnání experimentálně zjištěných modálních tvarů a tvarů 
vyplývajících z modální analýzy. Možnost aplikace této metody je závislá na složitosti 
modelu, u modelu jako prut či deska mohou být tvary jednoduše určeny a srovnány, je-
li ale model komplikovanější, tvary začnou být sobě podobné a jejich srovnání se stane 




velmi obtížným. V takovýchto situacích je vhodné využít jiného postupu. Vykreslíme-li 
jednotlivé prvky příslušející danému vlastnímu tvaru teoretického a experimentálního 
modelu do x-y grafu, body v takto získaném grafu budou odpovídat modálním 
souřadnicím a předpokládá se, že by měly ležet na jedné přímce. Jsou-li vlastní tvary 
normalizované vzhledem k hmotnosti, směrnice této přímky by měla být 1. Leží-li 
jednotlivé body blízko přímky, jejíž sklon není 1, některý z tvarů není normalizován 
vzhledem k hmotnosti nebo je chyba v měřítku. Jsou-li data víc roztroušena kolem 
přímky, jeden z modelů je nepřesný. Přímka, která nejlépe proloží námi vykreslená 
data, byla určena Ewinsem v roce 2011 a její sklon se nazývá faktor modálního měřítka 
(angl. Modal Scale Factor, MSF) a je určen jako 
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(3.31)  
kde    je matice analyticky zjištěných módů,    je matice experimentálně určených 
módů a * označuje komplexní doplněk [11]. 
3.4.3.2  Nepřímé metody 
Podle charakteru srovnávaných dat se metody dají rozdělit [11] na: 
 odezva soustavy – Frequency-response functions assurance criterion (FRFAC) 
 vlastní tvary – Modal Assurance Criterion (MAC), Coordinate Modal Assurance 
Criterion (COMAC) 
V této kapitole stručně popíši pouze princip metody FRFAC a odkáži se na článek 
Marwaly, [11]. 
FRFAC 
Nejjednodušším způsobem, jak porovnat odezvu modelu ve frekvenčním spektru je 
přímé porovnání vykreslených závislostí. Chceme-li však určit míru podobnosti 
experimentálního a teoretického modelu, je nutné zavést skalární parametr, který by 
reflektoval podobnost obou modelů. Takovýto parametr, FRFAC, využívá přímo 
naměřených dat a je definován jako: 
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(3.32)  
kde N je počet stupňů volnosti, M je počet měřených vlastních frekvencí,    je 
analyticky určený přenos a     je experimentálně určený přenos [11]. 
3.4.3.3  Optimalizační metody 
Dalším krokem při vytváření modelu poddajného tělesa je způsob, jakým náležitě 
upravíme stávající teoretický model, chceme-li ho blíže přiblížit experimentálnímu 
modelu. To, jakým způsobem se odchylují jeho parametry a jakým způsobem tyto 
odchylky normalizovat, jsme si vysvětlili v předcházející kapitole. Pro upravení 
stávajícího modelu existuje řada metod, z nichž mezi nejpoužívanější patří Nelder-Mead 
Simplex Method (NM) a Quasi-Newton Broyden-Fletcher-Goldfarb-Shannův 




4. MODELOVANÁ SOUSTAVA 
V praktické části této bakalářské práce se budu zabývat modelováním konkrétní 
mechatronické soustavy skládající se z prutového tělesa, elektromagnetického budiče 
vibrací a vibračního generátoru. Parametry jednotlivých prvků byly založeny na již 
existujícím fyzickém modelu. Motivací vytvoření funkčního virtuálního modelu této 
soustavy byla absence možnosti přesného nastavení uložení, typu buzení a velikosti 
zátěže, zároveň však požadavek určení vlivu vibračního generátoru na zbytek soustavy.  
 Při modelování jsem se držel schématu dle směrnice VDI2206 popsané 
v kapitole 1.4.2. To znamená, že jsem nejdříve formuloval problém na jednoduchém 
demonstračním příkladu, poté vytvořil samostatné modely, které jsem na závěr propojil 
do jednoho funkčního celku. 
4.1 DEMONSTRACE PROBLÉMU 
Proces simulace chování soustavy jsem začal vytvořením jednoduchého modelu 
v prostředí Matlab/Simulink, na kterém jsem si demonstroval chování soustavy. Skládal 
se z dvojice těles typu hmotnost-tuhost-tlumení (viz. Obr. 10) blíže popsaných 
v kapitole 3.1.  
 
Obr. 10: Soustava složená z dvojice těles typu hmotnost-tuhost-tlumení 
Hmotnost m1 představovala těleso buzené elektromagnetickým budičem vibrací silou F1 
proměnnou v čase, těleso o hmotnosti m2 reprezentovalo hltič vibrací. Konstanty m1, m2, 
k1 a c1 byly nastaveny tak, aby soustava (prozatím bez k2 a c2) rezonovala na předem 
požadované frekvenci. Hmotnost m2 byla volena řádově menší, než hmotnost m1. Poté 
byla připojena tuhost k2 a tlumení c2, což „aktivovalo“ hltič. Tuhost k2 jsem určil tak, 
aby rezonanční frekvence druhého tělesa byla shodná s rezonanční frekvencí tělesa 
prvního.  
Chování soustavy jsem popsal pomocí základních rovnic dynamiky pro tlumené 
kmitání soustavy se dvěma stupni volnosti: 
    ̈  (     ) ̇     ̇  (     )          ( ) (4.1)  
  
    ̈     ̇     ̇              (4.2)  
Vhodnou úpravou těchto rovnic jsem sestavil stavové matice, vyjádřil si přenosové 
funkce a testoval soustavu na buzení jednotkovým skokem síly F1. Bez aktivního hltiče 
x1 x2 




vibrací odpovídal rezonanční vrchol ve frekvenční charakteristice námi určené 
rezonanční frekvenci, po aktivaci hltiče byla tato rezonanční frekvence velmi 
zatlumena, vznikly však dva nové rezonanční vrcholy, jeden na nižší, druhý na vyšší 
frekvenci, než byla původní. Tento jev dokazuje vliv správně naladěné soustavy 
s relativně malou hmotností na soustavu jako celek, a to nejen zatlumením požadované 
rezonanční frekvence, ale i vznikem sekundárních rezonančních vrcholů. Soustava pak 
nerezonuje na původní, ale na úplně jiných frekvencích, které nebyly předtím známy. 
4.2 ČÁSTI MECHATRONICKÉHO MODELU  
Od demonstrace jsem postoupil k vlastnímu modelování konkrétní soustavy. Jak již 
bylo zmíněno výše, ta se skládá z několika částí: 
 model elektromagnetického budiče vibrací 
 model soustavy  
 elektrický model vibračního generátoru 
4.2.1 Model elektromagnetického budiče vibrací 
Pro modelování magnetického obvodu elektromagnetu jsem využil volně dostupný 
program FEMM (Finite Element Method Magnetics), který slouží k vytvoření 
magnetického obvodu a jeho analýze pomocí metody konečných prvků. Jeho velkou 
výhodou je možnost využití knihovny pro Matlab, která obsahuje příkazy pro vytvoření 
a obsluhu modelu přímo pro prostředí FEMM [19]. Z prostředí Matlabu jsem vytvořil 
model elektromagnetu s následujícími parametry: 
 typ jádra: C 
 materiál jádra: plechy tloušťky 0,018 palce 
 průměr drátu vinutí: 2mm 
 materiál kotvy: ocel 
 rozsah proudu: 0-13A 










Obr. 11: Rozměry elektromagnetu 




Připojíme-li cívku ke zdroji napětí, můžeme dle Kirchhoffova zákona napsat: 
          (4.3)  
kde u(t) je napětí na zdroji, R je odpor vinutí cívky a ui je indukované napětí na cívce. 
Pro indukované napětí na cívce platí vztah: 
 





kde ψ je spřažený magnetický tok. Indukované napětí je závislé na protékajícím proudu 
a velikost vzduchové mezery dle vztahu 
 
   




















    
 
  





kde i je proud tekoucí vinutím, x je velikost vzduchové mezery a L0 je počáteční 
indukčnost cívky [20]. Protože ale program FEMM umožňuje odečet přímo spřaženého 
magnetického toku ψ, lze pracovat pouze s rovnicí 
 
      













Výsledné schéma elektromagnetu v prostředí FEMM je znázorněno na Obr. 12. 
 
Obr. 12: Schéma elektromagnetu v prostředí FEMM 
Pomocí modelu v prostředí Matlab jsem provedl sérii simulací za účelem 
vytvoření závislosti výstupních veličin (tahová síla, spřažený magnetický tok) na 
vstupních parametrech (velikost vzduchové mezery, proud tekoucí cívkou). 
V simulacích jsem měnil velikost proudu od 0 do 13A ve 26 krocích. Hodnotu 13A 
jsem zvolil, protože pro měděný vodič průměru 2mm a proudovou hustotu pro měď 
4Amm
-2
 je maximální možný proud tekoucí vodičem 12,57A. Velikost mezery jsem 
nastavoval od 0,05mm do 5,05mm ve 40 krocích. V každém kroku jsem odečítal 




velikost spřaženého toku (angl. Flux Linkage) a tahové síly působící na kotvu ve směru 
y (angl. Force via Weighted Stress Tensor). Takto získaná data jsem uložil do dvou 
tabulek, pomocí kterých jsem vytvořil bloky Lookup Table v prostředí Simulink a dle 
rovnice 4.7 vytvořil příslušný model elektromagnetu (viz. Obr. 13). Lookup Table je 
blok obsahující tabulku dat, který pomocí ní přiřazuje určitým vstupním veličinám 
hodnoty výstupních veličin pomocí vhodné interpolace a extrapolace. 
 
Obr. 13: Model elektromagnetického budiče vibrací v prostředí Simulink 
Vstupními parametry do modelu jsou budicí napětí, počáteční vzduchová mezera 
a výchylka prutu, výstupem je tahová síla působící na kotvu (označena jako F budicí). 
Průběh budicího napětí a počáteční mezera je zadávána uživatelem, výchylka prutu je 
proměnná v čase a přímo závislá na velikosti tahové síly a je načítána z modelu 
soustavy popsaného v následující kapitole. 
4.2.2 Model soustavy těles v ADAMS 
Model soustavy je stěžejní část celé co-simulace. Jde o kinematické propojení všech 
fyzických částí soustavy v programu ADAMS, který je velmi silný nástroj na poli 
kinematiky a dynamiky soustav těles. Vlastní soustava se skládá z následujících částí: 
 poddajný prut 
 modely tuhých součástí (snímače, pomocná konstrukce generátoru, atd.) 
 pohyblivá část vibračního generátoru 
Veškeré použité geometrické a mechanické parametry jednotlivých těles jsou založeny 
na skutečných hodnotách. Celá sestava v prostředí ADAMS je znázorněna na Obr. 14. 
 
Obr. 14: Sestava poddajné mechatronické soustavy v prostředí ADAMS 
4.2.1.1 Model poddajného prutu 
Prvkem zatíženým budicími vibracemi je v soustavě ocelový prut, který je na jednom 
svém konci vetknutý. Průřez prutu je 10x50mm a jeho celková délka je 750mm. Na 




jeho opačném konci je připevněn snímač síly, na kterém je dále upevněn vlastní 
vibrační generátor. 
V simulaci prut zastává funkci poddajného tělesa, které lze v přímo v ADAMSu 
realizovat jako prutové těleso (angl. Discrete Flexible Link) nebo pomocí 
konečnoprvkové sítě. Nevýhodou realizace pomocí prutového tělesa je, že je těleso 
rozděleno na příslušný počet částí, kdy každou z nich bere ADAMS jako samostatné 
tělo (angl. body) a studentská verze ADAMSu je omezena na maximální počet 20 těl 
v projektu. Pro dostatečně přesný model by bylo zapotřebí rozdělit prut na mnohem 
větší počet částí, proto jsem zvolil metodu konečných prvků.  
Realizace konečnoprvkového modelu prutu je pomocí funkce Rigid to Flex, 
která nahradí stávající tuhé těleso sítí. Jsou dostupné dvě možnosti, buď načíst síť 
z externího zdroje ve tvaru .mnf, nebo vytvořit síť přímo v prostředí ADAMS. Počet 
prvků ve studentské licenci je omezen na 5000, což bylo pro mé účely dostačující, 
vytvořil jsem tedy síť ručně. Možnosti nastavení parametrů sítě jsou s ADAMSu 
bohužel značně omezené a bylo nutno pamatovat na to, že před vytvořením sítě je nutno 
určit veškerá místa, ve kterých působí zatížení nebo ve kterých je vazba. Protože bylo 
předpokladem simulace, že bude prut s připevněným, ale neaktivním vibračním 
generátorem vykazovat první rezonanci na 17Hz, dopředu jsem nevěděl, kde přesně 
musí být prut upnutý. Vytvořil jsem tedy na jeho konci řadu vazeb, které jsem mohl dle 
potřeb aktivovat nebo deaktivovat (viz. Obr. 15). Místo, kde působí tahová síla od 
elektromagnetu, jsem umístil na konec prutu se snímačem síly (viz. Obr. 17), kde je 
umístěn snímač síly. 
 
4.2.1.2 Snímač síly 
Protože na reálné soustavě není možno jednoduše odečítat velikost síly mezi poddajným 
prutem a konstrukcí generátoru, která je nutná k výpočtu mechanického výkonu 
soustavy, je nutno mezi ně vložit snímač síly. Na reálné soustavě jde o snímač od firmy 
Brüel & Kjær (viz. Obr. 16), který pomocí piezoelektrického jevu převádí sílu na 
napětí. Protože v prostředí ADAMS není k odečítání síly nutný snímač, pro účely 
simulace mne zajímá pouze jeho hmotnost a rozměry, protože jeho funkce v modelu 
bude nahrazena virtuálním snímáním. 
Obr. 15: Umístění vazeb pro vetknutí prutu 





Obr. 16: Snímač síly (převzato z: http://www.bksv.com) 
V modelu jsem jej realizoval jako válec s výškou 16mm, průměrem 20mm a 
hmotností 30,2 gramů (viz. Obr. 17). Upevněn je na konci prutu ve vzdálenosti 740mm 
pomocí pevné vazby. 
4.2.1.3 Vibrační generátor 
Model vibračního generátoru je založen na skutečném zařízení popsaném v [21] a 
skládá se ze dvou základních mechanických částí: rámu a páky. Rám je nepohyblivě 
vázaný s prutem, respektive se snímačem síly. Parametry vibračního generátoru, to 
znamená poloha těžiště, momenty setrvačnosti, hmotnost a rozměry mi byly zadány. 
Celková hmotnost generátoru byla 133gramů. Realizace modelu v prostředí ADAMS je 
znázorněna na Obr. 17. 
 
Obr. 17: Vibrační generátor 
Páka je k rámu upevněna pomocí rotační vazby, ke které jsem přidal torzní 
pružinu s nenulovou tuhostí a tlumením (viz. Obr. 17). Ta odpovídá magnetické tuhosti 
skutečného zařízení a tato tuhost není lineární v celém rozsahu výchylky páky, nýbrž 
zastává též funkci magnetických dorazů. V rozsahu -10 až +10° vykazuje takovou torzní 
tuhost, která vyplývá z předpokladu, že je vibrační generátor naladěn na rezonanční 
frekvenci 17Hz. V ADAMSu je možnost zadat torzní tuhost jako funkci úhlové 




výchylky v radiánech (Spline: T=f(defo)) ve formě tabulky. Hodnoty pro -10° a +10° se 
dají spočítat následovně: 
       
   
   
   (   )  (4.8)  
kde φ je výchylka páky ve stupních, I je moment setrvačnosti páky vzhledem k místu 
vazby a f je požadovaná rezonanční frekvence. 
Při výchylkách -20° a 20° jsem uvažoval magnetické dorazy páky, které jsem 
pro jednoduchost realizoval tak, že torzní tuhost při těchto výchylkách je 100x větší než 
pro výchylky 10° až 20°. Funkce spline pro tuhost torzní pružiny je znázorněna na        
Obr. 18. 
 
Obr. 18: Závislost torzní tuhosti vazby na úhlové výchylce 
Poměrné tlumení torzní pružiny jsem určil ze vztahu 
 
   




kde bp je poměrné tlumení torzní pružiny, f je uvažovaná rezonanční frekvence a Q je 
činitel jakosti. Uvažoval jsem, že činitel jakosti Q=80. Z rovnice dynamiky lze pomocí 
poměrného tlumení spočítat mechanické tlumení ze vztahu 
              (4.10)  
kde bm je mechanické tlumení, I je moment setrvačnosti vzhledem k ose otáčení páky a 
Ω0 je rezonanční frekvence v rad/s. Po vytvoření tohoto modelu byla provedena 
modální analýza samotného generátoru, aby bylo zkontrolováno, že uvažovaný 
poměrný útlum odpovídá skutečnosti.  




S takto nastavenými parametry se zajistí, že rezonanční frekvence samostatného 
vibračního generátoru bude přesně 17Hz. Abych zajistil, že rezonanční frekvence prutu 
s neaktivním vibračním generátorem byla také blízká 17Hz, deaktivoval jsem příslušný 
počet vazeb vetknutí.  
4.2.3 Model elektricko-mechanické části vibračního generátoru 
Elektrická část vibračního generátoru je simulována v prostředí Simulink a 
vychází ze zákona elektromagnetické indukce. Dá se popsat pomocí následujících 
rovnic [22]: 
               (4.11)  
kde ui je indukované elektromotorické napětí, B je indukce magnetického pole cívky, N 
je počet závitů cívky a Lv je aktivní délka vinutí cívky. Po připojení zátěže Rz do obvodu 
generátoru začne obvodem téci proud o velikosti 
 
   
  
     
 
          
     
 
(4.12)  
kde Rc je odpor vinutí cívky generátoru. Protože pohyb generátoru způsobuje působení 
síly ve směru proti směru rychlosti vlivem elektrického tlumení, zavedl jsem na konec 
páky proměnnou sílu (viz. Obr. 17) působící ve směru y. Velikost tlumicí síly Ft 
generátoru se dá vyjádřit pomocí elektrického tlumení následovně [22]: 
 
   
(        )
 




        
(        )
 
     
   
(4.14)  
Elektrický výkon generátoru pak vypočítáme jako 
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Realizace v prostředí Simulink je znázorněna na Obr. 19. 
 
 
Obr. 19: Elektrická část vibračního generátoru v prostředí Simulink 




4.2.4 Exportování modelu 
Aby bylo možno mnou vytvořený model použít pro další simulaci, bylo nutno vytvořit 
stavové proměnné, které realizují vstupní, výstupní a snímané veličiny.  
Vstupními parametry jsou: 
 budicí síla elektromagnetu 
 tlumicí síla vibračního generátoru 
Výstupními parametry jsou: 
 výchylka a rychlost snímače síly  
 síla na snímači síly 
 výchylka, rychlost a zrychlení páky vibračního generátoru  
 úhlová výchylka a úhlová rychlost páky vibračního generátoru 
 výchylka prutu v místě buzení  
Dalším krokem v simulaci je modální analýza modelu, kterou jsem provedl pro 
soustavu s neaktivním a poté s aktivním vibračním generátorem. V případě neaktivního 
generátoru by se měla první rezonanční frekvence systému blížit 17Hz. Podařilo se mi 
nastavit systém tak, že tato rezonanční frekvence byla 17,07Hz. Nepřesnost je 
způsobena tím, že jsem měl k dispozici pouze omezený počet vazeb pro vetknutí prutu a 
mohl jsem tak nastavovat tuto frekvenci pouze po krocích. Po aktivování hltiče tato 
rezonanční frekvence zanikla a soustava kmitala na dvou odlišných frekvencích. Tímto 
se potvrdila teorie z kapitoly 4.1 a bude dále rozebrána v další části práce. 
Z ADAMSu se dá systém exportovat pomocí funkce Plant Export. Protože má 
další simulace probíhala v prostředí Matlab/Simulink, chci, aby byl exportovaný systém 
s tímto programem kompatibilní. Z hlediska exportovaných dat existují dvě možnosti: 
lineární a nelineární analýza. V případě lineární analýzy bude výstupem soustava 
převedená do stavového systému, v případě nelineární analýzy bude výstupem blok 
adams_sys v Simulinku, který bude obsahovat námi předem definované vstupy a 
výstupy. Pro účely simulace jsem použil exportování obou typů. Výstup pro nelineární 
analýzu v prostředí Simulink je znázorněn na Obr. 20. Ten je reprezentován blokem, 
který při každém volání Simulinkem spouští řešič diferenciálních rovnic ADAMSu. 
 
Obr. 20: Výstup ADAMSu pro nelineární analýzu v prostředí Matlab/Simulink




5. KOMPLEXNÍ MODEL CELÉ SOUSTAVY 
Pro vytvoření všech jednotlivých částí modelu jsem je propojil v prostředí Simulink do 
jednoho funkčního celku (viz. Obr. 21).  Modrý blok představuje model elektromagnetu 
(viz. Obr. 13), oranžový blok je model soustavy z ADAMSu (viz. Obr. 20) a fialový 
blok je model elektrické části vibračního generátoru (viz. Obr. 19).  
 
Všechny subsystémy jsem sloučil do jednoho celku (viz. Obr. 22) a připojil jsem 
bloky pro zadání vstupních parametrů, zpracování dat a zobrazení výstupních dat. 
Obr. 21: Propojené subsystémy v prostředí Simulink 





Obr. 22: Finální podoba modelu v prostředí Simulink 
Zelené bloky představují vstupní parametry, to znamená budicí napětí a 
počáteční vzduchovou mezeru. Modrý blok je soustava obsahující všechny výše 
uvedené modely, žlutý blok je zpracování výstupů (viz. Obr. 23), ve kterém nejen 
rozděluji signály pro následné porovnání, ale též přepočítávám okamžité hodnoty 
výkonů na střední hodnoty a zrychlení na konci poddajného prutu na efektivní hodnotu 
z důvodu požadavku na  kontrolu maximálního mechanického buzení generátoru 
(fialový blok). Oranžové bloky jsou výstupy do pracovní plochy (angl. workspace) 
Matlabu, kde hodnoty dále zpracovávám.  
 




6. VÝSLEDKY SIMULAČNÍHO MODELU 
6.1 VSTUPNÍ PARAMETRY 
Hodnoty vstupních parametrů jsem nastavoval s přihlédnutím na možnosti reálné 
soustavy.  
V modelu soustavy v ADAMSu jsem počítal mechanické tlumení generátoru na 
základě činitele jakosti Q. V simulaci jsem uvažoval Q=80. 
Průběh napětí na budicím elektromagnetu uvažuji jako PWM signál 
charakterizovaný střídou 30%, amplitudou 0,15V a frekvencí 17Hz. V některých 
krocích simulace byla frekvence proměnná. 
 Počáteční vzduchová mezera mezi poddajným prutem a jádrem elektromagnetu 
se může v simulaci pohybovat v rozmezí 0,05 až 5,05mm, to jsou však limitní hodnoty, 
pro které jsou vytvořené Lookup Table v modelu elektromagnetu, v případě jejich 
překročení může dojít ke zkreslení výsledků simulace či jejímu zhroucení. Optimální 
hodnota počáteční mezery, do které se nezahrnuje počáteční průhyb prutu vlivem 
gravitace, je 3mm. Při této hodnotě se v simulaci nevyskytují špičky tahových sil, které 
mohou vzniknout, přiblíží-li se prut příliš k jádru budicího elektromagnetu.  
 Dalším vstupním parametrem je velikost zátěže připojené k vibračnímu 
generátoru. Její hodnoty se pohybovaly v rozmezí 200 Ω  až 2000 Ω. 
  




6.2 STAVOVÝ MODEL SOUSTAVY 
Jak bylo zmíněno v kapitole 4.2, výstupem z ADAMSu jsou data dvou typů. Prvním 
z nich je soustava v podobě stavového systému. Ten se skládá z matic A, B, C a D, 
z nichž matice A má rozměry přes 100x100 prvků. Z tohoto důvodu zde neuvádím 
přenosovou funkci soustavy. Pro analýzu soustavy mi však postačí samotné matice, 
pomocí kterých provedu frekvenční analýzu soustavy. Stavové systémy jsem vytvořil 
dva, jeden pro soustavu s deaktivovaným vibračním generátorem, druhý pro soustavu 
s aktivovaným vibračním generátorem. V obou případech byla vstupem budicí síla, 
výstupem výchylka konce prutu. Pomocí Bodeho diagramu jsem znázornil závislost 
amplitudy kmitů prutu na frekvenci budicích kmitů (viz. Obr. 24). 
 
Obr. 24: Amplitudová frekvenční charakteristika systému 
Z obrázku jasně vyplývá, že tvrzení z kapitoly 4.1 o vlivu vibračního generátoru 
na zbytek soustavy je pravdivé. Generátor plní funkci hltiče vibrací, což znamená, že na 
původní rezonanční frekvenci 17Hz amplitudu kmitání skutečně velmi tlumí. Avšak 
vedlejším efektem je vznik nových rezonančních vrcholů po boku původního, konkrétně 
15,2Hz a 20,2Hz. Jde o velmi výrazné vrcholy, jejichž amplituda se blíží amplitudě 
kmitů na původní rezonanční frekvenci.  
Modální analýza v ADAMSu ukázala, že při frekvenci 15,2Hz jsou kmity 
poddajného prutu a páky generátoru ve fázi, kdežto při frekvenci 20,2Hz naopak 
v protifázi. 




6.3 CO-SIMULACE MODELŮ 
Druhým způsobem interpretace soustavy vytvořené v ADAMSu je model pomocí 
funkčního bloku pro Simulink, jehož funkce je ve volání interního řešiče ADAMSu. 
Blok je charakterizován vstupy a výstupy, které jsou totožné s těmi, které byly 
vytvořeny v prostředí ADAMS. Tento blok jsem připojil do mechatronického modelu 
(viz. Obr. 22). Důležité kinematické a elektrické veličiny jsem zkoumal pomocí bloků 
Scope či exportováním do prostředí Matlab a následného vykreslení. 
6.3.1 Simulace s proměnnou odporovou zátěží 
V této simulaci jsem model v Simulinku spouštěl z prostředí Matlab pomocí skriptu 
v cyklu, ve kterém jsem postupně měnil velikost odporové zátěže v rozsahu 200 až 
2000Ω s krokem 200Ω. Zkoumal jsem průběhy účinnosti vibračního generátoru a jeho 
výkonu v závislosti na této zátěži. Je nutné podotknout, že průběh této závislosti je 
přímo spojen s uvažovaným činitelem jakosti Q pro mechanické tlumení generátoru, 
respektive s jeho vlastním mechanickým tlumením. Maximálního výkonu generátoru je 
totiž dosaženo, pokud si je mechanické a elektrické tlumení rovné. Účinnost vibračního 
generátoru jsem počítal pomocí vztahu 
 
     
    
     
 
(6.2)  
kde ηgen je účinnost vibračního generátoru, Pgen je střední hodnota výkonu generátoru za 
dobu jedné periody a Pmech je střední hodnota mechanického výkonu soustavy v místě 
snímače síly za dobu jedné periody.  
Střední hodnotu mechanického výkonu jsem určil pomocí vztahu 
 
      
 
 










kde T je perioda napájecího napětí, pmech je okamžitá složka mechanického výkonu 
soustavy v místě snímače síly, Fsnim je okamžitá síla na snímači síly získaná z modelu 
z ADAMSu a vsnim je složka okamžité rychlosti ve směru y v  místě snímače. 
 Střední hodnotu výkonu generátoru jsem určil pomocí vztahu 
 
     
 
 










kde T je perioda napájecího napětí, pgen je okamžitá složka výkonu generátoru, uz je 
napětí na odporové zátěži a i je okamžitý proud tekoucí zátěží. 
Průběhy účinnosti a výkonu v závislosti na odporu zátěže Rz jsou na Obr. 25 a 
Obr. 26. Maxima v účinnosti a výkonu bylo při daných parametrech mechanické části 
generátoru dosaženo při 400 Ω. Pro srovnání jsem doplnil i závislosti při buzení na nově 
vzniklých rezonančních frekvencích (tj. 15,2Hz a 20,2Hz) a lze pozorovat, že účinnost 
generátoru i jeho výkon bude při buzení o frekvenci 15,2Hz mnohem vyšší. Při buzení 
na druhé rezonanci 20,2Hz je účinnost naopak nižší, protože tato rezonance odpovídá 




dle modální analýzy situaci, kdy je směr pohybu poddajného prutu opačný oproti 
pohybu páky generátoru.  
 
Obr. 25: Závislost účinnosti vibračního generátoru na velikosti odporové zátěže 
 
Obr. 26: Závislost výkonu zátěže na velikosti odporové zátěže 




6.3.2 Simulace s konstantní odporovou zátěží 
Účelem této simulace bylo pozorování průběhů důležitých kinematických a elektrických 
veličin v čase. Odporová zátěž byla v průběhu simulace konstantní na hodnotě 400Ω a 
soustava byla buzena napětím pomocí PWM se střídou 30% a o amplitudě 0,15V. 
Velikost počáteční vzduchové mezery mezi jádrem elektromagnetu a poddajným 
prutem byla 2,5mm. Buzení bylo umístěno na konec prutu pod snímač síly. 
6.3.2.1 Průběhy veličin souvisejících s buzením kmitů  
Z Obr. 27 je vidět, že maximální hodnota budicího proudu skutečně nepřesáhne 
maximální přípustnou hodnotu 12,6A. Vlivem skokových změn napětí dochází ke 
špičkám v průběhu proudu a síly. Amplituda kmitů prutu v místě buzení se ustálila na 
hodnotě 0,35mm. Amplituda kmitů prutu v místě buzení dosahuje 0,4mm. 
 
 
Obr. 27: Průběhy veličin souvisejících s buzením kmitů 
  




6.3.2.2 Průběhy veličin na snímači (převodníku) síly 
Na Obr. 28 jsou znázorněny průběhy síly, výchylky, rychlosti a zrychlení v místě 
snímače síly. Průběh zaznamenané síly začíná na počáteční hodnotě 1,3N, což je 
způsobeno působením gravitační síly na vibrační generátor, který váží 133gramů. Z 
průběhu zrychlení převodníku je vidět, že mechanické buzení v efektivní hodnotě se 
ustálí na 3,7ms-2, což je zhruba 0,38G. 
 
Obr. 28: Průběhy veličin na snímači síly 
  




6.3.2.3 Průběhy veličin souvisejících s vibračním generátorem 
Na Obr. 29 jsou znázorněny průběhy elektrických a kinematických veličin na vibračním 
generátoru (hltiči). Amplituda výchylky páky generátoru se ustálí na hodnotě 2,2mm. 
Amplituda napětí na odporové zátěži se ustálí na hodnotě 2,5V a amplituda proudu 
tekoucí zátěží se ustálí na hodnotě 6,5mA. Amplituda tlumicí síly vibračního generátoru 
se ustálí na hodnotě 0,1N. Protože uvažujeme pouze odporovou zátěž, je napětí i proud 
ve fázi.  
 
 
Obr. 29: Průběhy veličin souvisejících s vibračním generátorem 
  




6.3.2.4  Průběhy výkonů a účinnosti 
Na Obr. 30 jsou znázorněny průběhy okamžitých a středních hodnot výkonů, a to 
výkonu budicího elektromagnetu, mechanického výkonu v místě snímače síly a výkonu 
na zátěži. Rovněž je zobrazen průběh účinnosti vibračního generátoru. Průběh 
okamžitého výkonu budicího elektromagnetu je charakterizován pulzy o šířce 30% 
periody dosahující maximální hodnoty 1,8W. Ustálená střední hodnota za periodu je 
0,39W. Ustálená střední hodnota mechanického výkonu je 39mW. Ustálená střední 
hodnota výkonu na zátěži za periodu je 9mW. Účinnost generátoru se ustálí na hodnotě 
22%. 
 
Obr. 30: Průběhy výkonů a účinnosti 
 




6.4 ANALÝZA VLIVU HMOTNOSTI PODDAJNÉHO 
TĚLESA 
Výsledky frekvenční analýzy z kapitoly 6.2 ukázaly, že generátor negativně ovlivňuje 
rezonanční chování soustavy, a to vytvořením nových rezonančních vrcholů. Tento jev 
je způsobem tím, že hmotnost a tuhost prutu není dostatečně velká v porovnání 
s hmotností generátoru. Kmitající prut se chová jako měkký zdroj. Abych tento jev lépe 
demonstroval, vytvořil jsem nový model soustavy v ADAMSu, kde jsem prut nahradil 
hmotností a tuhostí, jejichž poměr byl vždy zvolen tak, aby těleso rezonovalo na 
frekvenci 17Hz.Vycházel jsem z následujícího výpočtu: 
   (   )    (6.5)  
kde k odpovídá tuhosti pružiny spojené s tělesem, f  odpovídá požadované rezonanční 
frekvenci a m hmotnosti tělesa. Model je znázorněn na Obr. 31. Veškeré parametry 
generátoru zůstaly zachovány z předcházejícího modelu. 
 
 
Obr. 31: Model zjednodušené soustavy  
Celkem jsem vytvořil 10 separátních modelů s hmotnostmi od 0,5kg až po 
500kg a pozoroval jejich chování s aktivním a neaktivním vibračním generátorem. 




Výsledky frekvenční analýzy jsem vykreslil do grafu (viz. Příloha A: Amplitudová 
frekvenční charakteristika soustavy při různých hmotnostech buzeného tělesa). 
Přerušovaná čára odpovídá soustavě s neaktivním generátorem, plná čára s aktivním 
generátorem. Protože je model poddajného tělesa bez tlumení, bez hltiče roste 
amplituda kmitů při rezonanci na 17Hz nade všechny meze. Po připojení hltiče je tato 
rezonance zatlumena a vzniknou nové rezonanční vrcholy, jejichž výška se odvíjí od 
hmotnosti buzeného tělesa, respektive poměru hmotnosti hltiče a tělesa. 
Lze pozorovat, že při dostatečně velké hmotnosti tělesa (50-500kg) se soustava 
chová jako dostatečně tvrdý zdroj. Poloha nově vzniklých rezonančních vrcholů je 
v těsné blízkosti původního, tj. 17Hz. Při nižších hmotnostech začnou vznikat patrné 
rezonanční vrcholy, jejichž poloha se při snižování hmotnosti vzdalovala od původní 







Výsledkem této práce bylo shrnutí dostupných metod modelování mechatronické 
soustavy s poddajnými členy a způsobů interpretace poddajných těles. Metoda pomocí 
co-simulace prostředí ADAMS a Matlab/Simulink byla aplikována na praktický příklad 
mechatronické soustavy skládající se z poddajného tělesa, elektromagnetického budiče 
vibrací a vibračního generátoru rovněž plnícího funkci hltiče vibrací. Tento příklad byl 
založen na skutečném zařízení a měl sloužit k analýze chování soustavy se zaměřením 
na posouzení chování s aktivním a neaktivním vibračním generátorem. 
 V praktické části jsem vytvořil modely jednotlivých části systému. Model 
elektromagnetického budiče vibrací jsem vymodeloval pomocí programu FEMM 
s využitím knihoven příkazů pro Matlab. Vstupními parametry do modelu byla velikost 
vzduchové mezery mezi jádrem a kotvou a napětí na cívce. Výstupními parametry byla 
tahová síla působící na kotvu a proud tekoucí cívkou. Chování elektromagnetu bylo 
popsáno pomocí tabulek výstupních dat vytvořených na základě opakovaných simulací 
s proměnnými vstupními parametry. Model soustavy byl vytvořen v prostředí ADAMS 
a skládal se z ocelového prutu (plnícího funkci poddajného tělesa) buzeného tahovou 
silou elektromagnetu, snímače síly a vibračního generátoru. Vlastní poddajné těleso a 
vibrační generátor bylo vytvořeno tak, aby samotné součásti měly první rezonanční 
frekvenci 17Hz. Výstupem z ADAMSu byla soustava reprezentována stavovým 
systémem, který byl zpracován v Matlabu, a blokem soustavy pro Simulink, který byl 
začleněn do co-simulace. Elektrický model vibračního generátoru byl založen na 
zjednodušeném modelu obvodu cívky a byl vytvořen v prostředí Simulink. 
 Výsledky frekvenční analýzy soustavy ukázaly, že připojení vibračního 
generátoru k soustavě má vliv na její rezonanční frekvence a to hlavně v případech, kdy 
není hmotnost tělesa dostatečně velká. Experimentálně bylo zjištěno, že pro tělesa 
s hmotností menší než 50kg (a příslušnou tuhostí) způsobuje mnou uvažovaný vibrační 
generátor vznik výrazných sekundárních rezonančních vrcholů, konkrétně jeden s nižší 
a druhý s vyšší frekvencí, než původní rezonance tělesa. V případě modelu s ocelovým 
prutem byly nové rezonanční vrcholy z původních 17Hz rozděleny na 15,2Hz a 20,2Hz. 
Vibrace byly velmi zatlumeny, správná funkce generátoru jako hltiče vibrací byla 
potvrzena.  
 Výsledkem co-simulace byla závislost účinnosti generátoru na velikosti 
připojené odporové zátěže při konstantním buzení a uvažovaném mechanickém tlumení. 
Byly vykresleny průběhy důležitých kinematických a elektrických veličin pro zvolenou 
velikost zátěže. Výsledky simulace ukázaly, že účinnost generátoru připojeného 
k soustavě buzené kmity o frekvenci 17Hz je viditelně nižší, než při buzení na nově 
vzniklém rezonančním vrcholu 15,2Hz, a to zhruba o 5%. Maximální naměřená 
účinnost při buzení s frekvencí 17Hz dosahovala 22% při středním výkonu na zátěži 
9mW. 
 Použití co-simulace programů ADAMS a Matlab/Simulink se ukázalo jako silný 
nástroj pro analýzu soustavy s poddajnými tělesy a implementovaným vibračním 
generátorem. Na základě vytvořených modelů bylo potvrzeno, že generátor plní funkci 
hltiče vibrací a zároveň je schopen generovat dostatečné množství energie pro napájení 





použití vibračních generátorů se v poslední době stává velmi populárním tématem, 
podobné analýzy mohou nabývat na důležitosti. Jako další krok bych doporučoval 
přesnější model mechanické části vibračního generátoru, především mechanického 
tlumení, které ve skutečnosti není lineární. Zároveň bych doporučil vyzkoušet chování 
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